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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Diplomová práce se zabývá stanovením mechanických ztrát ve ventilovém rozvodu 
spalovacího motoru. Popisuje výpočetní a experimentální metody stanovení mechanických 
ztrát ventilového mechanismu. Praktická část diplomové práce se zaměřuje na zpracování 
programové struktury v prostředí Matlab, která na základě zvolených výpočetních metod 
stanovuje hodnoty parametrů mechanických ztrát ventilových rozvodů a jejich grafickou 
reprezentaci. Vytvořená aplikace je pouţita pro výpočet průběhu mechanických ztrát 
vybraného reálného motoru. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Ventilový rozvod, ventilová vačka, ventil, mechanické ztráty, třecí ztráty, Matlab, tření. 
ABSTRACT 
This master’s thesis deals with the determination of mechanical losses in the valvetrain of the 
combustion engine. It describes the computational and experimental methods of determining 
the mechanical losses of valve mechanism. The practical part of the thesis focuses on the 
programing of structures in Matlab. This application calculates the values of mechanical 
losses of valvetrain and displays their graphical representation. This program is used for 
computing the mechanical losses of the selected real engine. 
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V dnešní době je kladen důraz na minimalizování znečišťování ţivotního prostředí. Tento 
trend se odráţí také v automobilovém průmyslu. Konstruktéři a automobiloví výrobci se snaţí 
nalézt vhodnou a k ţivotnímu prostředí šetrnou alternativu, která by nahradila klasické 
spalovací motory. Jedním z důvodu je také stále se zmenšující zásoby ropy na Zemi. 
Východiskem by mohly být nové typy motorů, jako jsou například elektromotory, hybridní 
motory a další alternativní pohony. 
Intenzivní vývoj spalovacích motorů a vyuţívání modernějších technologií má za následek 
ohromné sníţení jejich dopadu na ţivotní prostředí a sniţující se měrné spotřeby paliva. 
Moderním trendem se stává zmenšování zdvihového objemu motoru, který je přeplňován 
turbodmychadly a kompresory pro zachování výkonu. Nazývá se „downsizing“. 
Ve snaze sniţování škodlivých výfukových plynů a především sniţováním produkce CO2 a 
tím sníţení spotřeby paliva u motorů je nutné sníţit ztráty škrcením v sacím traktu, zvýšením 
termické účinnosti tepelného oběhu a sníţením mechanických ztrát motoru. Celkové 
mechanické ztráty ve spalovacím motoru mohou být obecně rozděleny takto: 40 aţ 50 % 
mechanických ztrát vzniká v kontaktu válce s pístními krouţky a pístem, 20 aţ 30 % ztrát 
vzniká v loţiscích, 20 aţ 25 % mají za následek pomocné části motoru a 7 aţ 15 % 
mechanických ztrát připadá na ventilový rozvod motoru. Tato práce se zabývá řešením 
zmíněných mechanických ztrát ve ventilových rozvodech. K řešení jsou pouţity matematické 
modely tření charakterizující ventilový rozvod. Řešení a získané výsledky jsou zpracovány ve 






STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT MOTORU 
1 STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT MOTORU 
V zásadě je moţné mechanické ztráty určit experimentálně, nebo výpočetně. Experimentální 
metoda stanovení mechanických ztrát vyţaduje drahé zařízení a experimentální výsledky 
často nabývají ucelených hodnot, proto nemůţou poskytnout detailní popis třecího 
mechanismu v jednotlivých částech hnacího ústrojí. Na druhou stranu, výpočetní metody 
umoţňují stanovit mechanické ztráty v jednotlivých interakcích, s ohledem na řadu vstupních 
parametrů. Hlavní nevýhodou výpočetní metody je nutnost pouţívat vhodné vstupní 
parametry. To je důvod, proč preferovaný přístup ke stanovení mechanických ztrát motoru 
kombinuje obě tyto metody. [1] 
 
1.1 VÝPOČETNÍ METODY 
Výpočetní přístupy k řešení mechanických ztrát v hnacím ústrojí mohou všeobecně být velmi 
jednoznačně rozděleny například, v závislosti na sloţitosti modelu a řešení v časové doméně: 
 Modely zaloţené na analytickém řešení dynamiky hnacího ústrojí nebo pomocí Multi-
Body Systému (MBS) pro řešení dynamiky hnacího ústrojí. Tyto modely pracují 
s třecími koeficienty, Stribeckovými křivkami nebo Sommerfeldovými čísly. 
Výsledky jsou pak získány pouţitím programovacích jazyků (Fortran, C + +, Matlab, 
apod.) nebo pouze pomocí tabulkových procesorů (Excel). Tento přístup se pouţívá 
zejména v první fázi navrhování hnacího ústrojí a musí být doplněn o další parametry 
známých z měření na podobných hnacích ústrojích. Tento typ řešení můţe být 
poměrně jednoduchý a velmi rychlý, pokud ovšem neobsahuje sloţité MBS modely, 
potom můţe být řešení časově náročnější. 
 Modely s pouţitím vysoce specializovaných jednoúčelových programů. Tyto modely 
umoţňují detailní řešení třecích ztrát a jsou vytvořeny v programovacích jazycích 
(Fortran, C + +, Matlab, atd.). Tyto postupy se pouţívají hlavně pro stanovení 
výkonových ztrát u stávajících pohonných jednotek a jsou velmi náročné na čas.[2] 





STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT MOTORU 
1.1.1 VIRTUÁLNÍ MOTOR 
Jedná se o komplexní výpočtový model pohonné jednotky, nazývaný virtuální motor, který je 
sestaven a numericky řešen v multi-body systému v časové doméně. Tento přístup umoţňuje 
efektivní řešení různých fyzikálních problémů včetně zahrnutí mnoha nelinearit. Hlavní 
výhoda této metody spočívá ve skutečnosti, ţe řešení probíhá současně jako jeden komplexní 
výpočtový model, na rozdíl od přístupů zaloţených na dílčích modelech jednotlivých 
substruktur. [3] 
 
1.1.2 PRUŽNÉ ČÁSTI 
Pro dynamické řešení hnacího ústrojí mají hlavní význam modely pruţných prvků. Základní 
součást virtuálního motoru představuje model klikového hřídele. Obecně platí, ţe pro řešení 
v časové doméně, jsou modely konečných prvků velmi velké a vyţadují sníţení. K redukci 
modelů konečných prvků lze pouţít Craig – Bamptonovu metodu. Redukované modely 
konečných prvků se pouţívají pro simulaci dynamiky hnacího ústrojí. Dynamika pohyblivých 
částí hnacího ústrojí je ovlivňována tuhostí bloku motoru. Proto se pouţívá redukovaný model 
konečných prvků bloku motoru k řešení dynamických účinků. Mezi ostatní pruţné části, na 
které se pouţívá redukce metody konečných prvků, patří: vačkové hřídele, ventilové pruţiny a 
vahadla.[3] 
Výpočetní metody mechanických ztrát motoru musejí být doplněny ještě o další faktory 
ovlivňující průběh mechanických ztrát. Mezi hlavní z nich můţeme povaţovat model 
kluzného loţiska, model tlumiče torzních kmitů, model rozvodového ústrojí, model olejové 
pumpy, model pohonu příslušenství motoru nebo model palivového vstřikovacího čerpadla. 
 
1.2 EXPERIMENTÁLNÍ METODY 
Existuje několik způsobů, jak experimentálně stanovit mnoţství energie, která je rozptýlena 
třením ve spalovacích motorech. Mezi nejčastější z nich patří:[4] 
 
1.2.1 POROVNÁNÍ TLAKOVÝCH ZTRÁT S GRAFY INDIKOVANÉHO TLAKU 
K získání spolehlivého měření tlakových ztrát ve spalovacím motoru, je zapotřebí odečíst 
hodnoty indikovaného výkonu na motorové brzdě. U víceválcových motorů není snadné tuto 
metodu pouţít, jednak z důvodu rozdílu indikovaného tlaku pro kaţdý válec a jednak kvůli 
obtíţnému získávání přesných hodnot tlaku. Pro správné vyhodnocení hodnoty indikovaného 
středního efektivního tlaku ve válci je nejdůleţitější přesné určení horní úvrati, kde je umístěn 
tzv. inkrementální snímač, který pomocí digitálních impulzů externě spouští záznam tlaku ve 
válci pomocí měřící karty pro aktuální polohu klikového hřídele. Vzhledem k poměrně 
sloţitému experimentálnímu sestrojení, je tato metoda většinou nahrazena jednodušším, za to 






STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT MOTORU 
1.2.2 PŘÍMÝ MOTOROVÝ TEST 
Tato metoda spočívá v přímém protáčení motoru, kompletně nebo částečně odkrytým (bez 
spalování), udrţující motor v provozních podmínkách, teplotách v oblasti spalování a 
vyhodnocuje mnoţství energie, která je k tomu potřebná. 
 
1.2.3 WILLANSOVA LINEÁRNÍ METODA 
Tato metoda je stanovená pro vznětové motory. Mechanické ztráty jsou stanoveny 
porovnáváním grafů spotřeby paliva a brzdného momentu při daných otáčkách motoru. 
Vyuţívá extrapolaci hodnot spotřeby paliva potřebného na krouticí moment k překonání 
třecích ztrát.[4] 
 
1.2.4 MORSEŮV TEST 
Princip je zaloţen na postupném odstavení záţehu (vznětu) jednotlivého válce motoru, při 
zachování jmenovitých otáček motoru a tím umoţní odečet mechanických ztrát z výsledků 
naměřených na motorové brzdě. Tento způsob se nedoporučuje u motorů vybavených 









MECHANICKÉ ZTRÁTY VE VENTILOVÉM ROZVODU 
2 MECHANICKÉ ZTRÁTY VE VENTILOVÉM ROZVODU 
Mechanické ztráty ve ventilovém rozvodu se podílí zhruba na 11% z celkových 
mechanických ztrát obecného spalovacího motoru. Tato hodnota je samozřejmě orientační a 
můţe se měnit v závislosti na řešení konstrukce ventilového rozvodu. Jedním z hlavních 
důvodů, který se podílí na těchto ztrátách, je tření. 
 
2.1 TŘENÍ VE VENTILOVÉM ROZVODU 
Tření je pasivní odpor působící proti relativnímu pohybu těles nacházejících se ve vzájemném 
kontaktu. [8] Existuje více moţností, jak lze tření rozdělit. Obecně se nejvíce pouţívá 
následující rozdělení: 
 podle místa působení třecích mechanismů, 
 podle stavu kontaktních ploch, 
 podle druhu pohybu. 
Následky tření se neprojeví pouze na vzniklých mechanických ztrátách, ale také v opotřebení 
jednotlivých částí ventilového rozvodu v závislosti na jejich vzájemném kontaktu. 
Ventilový rozvod OHV se skládá z vačkové hřídele, zdvihátka, zdvihací tyčky, vahadla, 
ventilové pruţiny a ventilu. Tření vzniká stykem mezi vačkou a zdvihátkem, v loţiscích 
vačkové hřídele, zdvihátkem a jeho vedením, zvedací tyčkou a vahadlem, v loţisku vahadla, 
mezi vahadlem a ventilem a ve vedení ventilu. Tření mezi vačkou a zdvihátkem je 
jednoznačně nejvýznamnější sloţkou tření ventilového rozvodu. 
  





MECHANICKÉ ZTRÁTY VE VENTILOVÉM ROZVODU 
2.1.1 TŘENÍ V LOŽISCÍCH VAČKOVÉHO HŘÍDELE 
Vačkové hřídele jsou uloţeny v kluzných hydrodynamických loţiscích. U motorů s rozvodem 
SV, nebo OHV v klikové skříni motoru, u rozvodu OHC v hlavě válců. Je-li vačkový hřídel 
uloţen v klikové skříni, odpovídá počet loţisek vačkového hřídele počtu hlavních loţisek 
klikového hřídele. Pro uloţení jsou vyuţívána ţebra uloţení hlavních loţisek motoru.            
U motorů s rozvodem OHC ve většině případů odpovídá počet loţisek vačkové hřídele počtu 
loţisek klikové hřídele.[9] Kluzná loţiska jsou výrobně levná, tichá v provozu a vykazují 
značnou ţivotnost (několikrát větší neţ valivá). Podle reţimu mazání v níţ kluzná loţiska 
převáţně pracují, je dělíme na loţiska pracující v oblasti mazání kapalinového 
(hydrodynamického či hydrostatického) a mezního. Z důvodů nízkých třecích ztrát a nízkého 
opotřebení je nejvhodnější oblast mazání kapalinového.[11] 
Při mazání se vytváří mezi povrchy vrstva maziva, neboli tzv. hydrodynamické mazání, které 
je zaloţeno na principech: 
 mezera mezi stýkajícími se plochami se musí klínovitě zuţovat ve smyslu proudění 
maziva, 
 mezera musí být zaplněna mazivem vhodné viskozity, 
 musí existovat relativní pohyb, dostatečně velkou rychlostí unášející přilnuté mazivo 
ve smyslu zuţující se mezery. 
Tření je závislé na viskozitě oleje a loţiskové vůli a to tak, ţe kluzná loţiska pracují 
spolehlivě jen do nejniţší kluzné rychlosti, která právě závisí na viskozitě oleje a loţiskové 
vůli. Kluzná rychlost je malá při rozběhu a doběhu motoru, takţe nastává mezní mazání a 
loţisko pracuje v obtíţných podmínkách (větší tření). Nejvyšší kluzná rychlost je také 
omezena, a to turbulentním prouděním v mazací vrstvě a nejvyšší dovolenou teplotou 
oleje.[10] 
 
2.1.2 TŘENÍ MEZI VAČKOU A ZDVIHÁTKEM VENTILU 
Tečná síla vznikající ve stykové ploše zdvihátka a vačky je zachycována ve vedení zdvihátka 
za vzniku třecí síly působící v ose zdvihátka. V kontaktu vačka – zdvihátko se mění s časem 
nebo úhlem natočení vačky nejen unášivá rychlost, ale také kontaktní tlak a poloměry 
křivosti. Kvůli těmto změnám je tloušťka mazacího filmu velmi proměnlivá a jedním 
z faktorů, které ji ovlivňují, je geometrie vačky. Kritickým místem je tzv. nos vačky, kde je 
tloušťka mazacího filmu prakticky nulová. Kvazistatická analýza EHD mazání vačky a 
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zdvihátka odhaluje typické střídání tloušťky mazacího filmu během cyklu. Za oblastí základní 
kruţnice jsou vačka a zdvihátko povaţovány za oddělené. Na bocích vačky, kde je vysoká jak 
unášivá rychlost maziva, tak i konstantní rádius zakřivení, je dosaţena uspokojivá tloušťka 
mazacího filmu. Největším problémem je absence maziva při rozběhu spolu zabírajících 
součástí. Z hlediska posouzení kvality vzájemného kontaktu je velice důleţitý výpočet 
Hertzova tlaku mezi vačkou a zdvihátkem.[12] 
Vzhledem k tomu, ţe styková plocha zdvihátka a vačky je velmi malá (teoreticky přímkový 
styk), hrozí nebezpečí značného opotřebení. Pro sníţení opotřebení se zajišťuje otáčení 
zdvihátka. Posunutím osy zdvihátka s rovným dnem vzhledem k ose vačkového kotouče        
o excentricitu, která zajišťuje rovnoměrné otáčení zdvihátka. V některých případech se vačka 
dělá mírně kuţelová.[9] 
 
2.1.3 TŘENÍ MEZI VAHADLEM A VENTILOVOU ZVEDACÍ TYČKOU 
Zvedací (rozvodové) tyčky rozvodu OHV zabezpečují přenos síly mezi zdvihátkem a 
vahadlem. Nejčastěji jsou vyrobeny z ocelové nebo duralové trubky, do níţ jsou zalisovány 
koncovky. Vzhledem k prostorovému vztahu mezi uloţením ve zdvihátku a vahadlu mají tyto 
koncovky kulové zakončení. Mazání kulových kloubů je zabezpečováno olejem 
rozstřikujícím se z tlakově mazaných loţisek vahadla uloţeného na průběţném trubkovém 
čepu, nebo u tyček, které slouţí k přívodu oleje do loţiska vahadla je vyuţit protékající 
olej.[13] 
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2.1.4 TŘENÍ V ULOŽENÍ VAHADLA 
Tření vahadla na čepu je u všech motorů omezeno tlakovým mazáním. Vahadla rozvodového 
ústrojí slouţí k otvírání ventilů. Poměr délky ramene na straně ventilu k délce ramene na 
straně zvedací tyčky (OHV) je 1,2 aţ 1,8. Zmenšením zdvihu na straně zdvihátka dochází 
k poklesu setrvačných sil působících v rozvodu. Vahadlo je na horní ploše hlavy válců, která 
je společná pro všechny válce, uloţeno na průběţném trubkovém čepu. Nejčastěji je pouţito 
kluzné uloţení s bronzovým pouzdrem. Protoţe kluzné uloţení vahadel musí být tlakově 
mazáno, je trubkový čep vyuţíván k přívodu tlakového oleje k loţiskům vahadel. Otvorem 
v kozlíku je do vnitřního prostoru čepu přiveden vývrtem v hlavě motoru tlakový olej.[13] 
Čep vahadla se musí také vyznačovat velkou tuhostí, aby jeho průhyb nepůsobil na pohyb 
ventilu. Vahadlo se ukládá do kozlíku vahadla, který se musí uloţit a připevnit k hlavě tak, 
aby bezpečně zachytil posuvné síly z pohybu vahadla.[10] 
 
2.1.5 TŘENÍ MEZI VAHADLEM A VENTILEM 
Ventily jsou v provozu namáhány mechanicky tlakem ve válci, silou pruţiny, rázy při 
dosedání ventilu a tlakem vahadla ventilu (dřík).[14] Vahadlo ventilu má na straně k ventilu 
válcovou plochu. Bod dotyku obou ploch závisí na natočení vahadla.[10] Dotykové plochy 
musí mít vhodné povrchové úpravy pro sníţení tření a musí být zabezpečeno mazání, které je 
v tomto případě prováděno ostřikováním od jiných mazaných součástí. 
 
Obr. 7 Experimentální přístroje měření hlavy válců vznětového motoru [16] 
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2.1.6 TŘENÍ V DŘÍKU VENTILU 
Vedení ventilů středí talíř ventilu do sedla, odvádí teplo z dříku ventilu a zabraňuje vnikání 
oleje podél ventilu. Vedení by tedy mělo být co nejdelší, vůle mezi dříkem a vedením co 
nejmenší a mělo by sahat co nejblíţe k talíři ventilu. Dřík vedení bývá mazán obvykle 
z loţisek vahadla. Je však nutno konec vedení upravit tak, aby oleje nebylo ani příliš mnoho 
ani málo. Zmenšení mnoţství oleje dosáhneme upravením ostré kuţelovité stírací hrany, při 
nedostatku oleje naopak pouţíváme miskovitého vybrání na vedení.[14] 
 
 
2.2 SÍLY SETRVAČNÉ 
Na součásti rozvodového mechanizmu působí při provozu motoru síly setrvačné. Jejich 
velikost je určena zrychlením a hmotností jednotlivých prvků rozvodu. Velikost zrychlení je 
dána tvarem vačkového kotouče a úhlovou rychlostí otáčení vačky, tedy počtem otáček 
vačkového hřídele.[18] 
 
2.3 SÍLY OD TLAKŮ PLYNŮ 
Diferenční tlak plynů působících na talířky zavřených sacích a výfukových ventilů ze strany 
spalovacího prostoru a ze strany kanálů, vyvolá silový účinek, jehoţ velikost se v průběhu 
pracovního oběhu mění. Maximální síla musí být vţdy menší, neţ je předpětí zamontované 
ventilové pruţiny, případně dvojice pruţin jsou-li pouţity dvě pruţiny pro jeden ventil. 
Z tohoto pohledu působí na výfukový ventil maximální síla v průběhu sacího zdvihu a na 
ventil sací pak v průběhu zdvihu výfukového.[18] 
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2.4 ZTRÁTY VE VENTILOVÉ PRUŽINĚ 
Ventilové pruţiny zabezpečují zavírání ventilu v souladu s tvarem vačky a po dosednutí 
ventilu do sedla pak utěsnění spalovacího prostoru válce motoru. Charakteristika (tuhost) 
ventilových pruţin je určena poţadavkem na zabezpečení trvalého kinematického spojení 
mezi díly mechanismu rozvodu při práci motoru na maximálních dovolených otáčkách. 
Setrvačná hmotnost pohybujících se závitů pruţiny a nebezpečí vzniku rezonančních kmitů 
pruţiny při vysokých otáčkách vede k omezení maximálních otáček motoru s klasickými 
šroubovými pruţinami na cca 11500 min-1 [13]. Odvozená charakteristika pruţiny udává 
závislost síly pro stlačení pruţiny na zdvihu ventilu a předpětí pruţiny. Síla předpětí pruţiny 
musí být tak velká, aby se uzavřený ventil neotevřel z působení tlaku plynů, jak to například 
můţe nastat při poklesu tlaku ve válci benzínového motoru.[10] Ztráty v pruţinách vznikají 
při jejich stlačení a následné akumulaci energie v pruţině. Ta by se v ideálních podmínkách 
měla zpět přeměnit na energii potřebnou k zavření ventilu. To však není moţné, protoţe 
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2.5 ZTRÁTY V ÚSTROJÍ POHONU VAČKOVÉHO HŘÍDELE 
Mezi ztráty ve ventilovém rozvodu počítáme také mechanické ztráty zapříčiněné k pohonu 
rozvodového ústrojí. Vačkový hřídel je poháněn od klikové hřídele. Poloha vačkové hřídele 
ve vztahu k poloze klikové hřídele musí být jednoznačná. U čtyřdobých motorů je převodový 
poměr mezi klikovou a vačkovou hřídelí 1: 2. Nejčastěji je náhon uspořádán na předním konci 
klikové hřídele. Pohon vačkové hřídele můţe být proveden:[13] 
 válečkovým, čepovým nebo ozubeným řetězem, 
 ozubeným řemenem, 
 ozubenými koly, 
 svislou hřídelí se dvěma páry ozubených kol, 
 soustavou kinematických členů. 
 
2.6 VŮLE VE VENTILOVÉM ROZVODU 
Aby ventil za všech stavů a zatíţení motoru zaručeně dosedal na sedlo, je bezpodmínečně 
třeba zachovat jistou vůli mezi ventilem a zdvihátkem, popřípadě vahadlem. Nedosedne-li 
totiţ ventil do sedla, nastává velmi rychle opálení talíře a sedla ventilu unikajícími ţhavými 
plyny.[14] Velikost vůle se volí buď odhadem podle podobných motorů, nebo se stanoví 
přibliţným výpočtem (bývá v mezích 0,1 aţ 1 mm). Poněvadţ teploty jednotlivých součástí 
rozvodu nejsou stejné (nejteplejší je ventil, nejchladnější je rozvodová tyčka), budou rovněţ 
prodlouţení součástí různá a podle svého smyslu budou vůli v rozvodu buď zvětšovat, nebo 
zmenšovat. U SV a OHC motorů se vůle při ohřívání motoru zmenšuje a je tedy nutno 
minimální vůli seřizovat aţ na teplém motoru. U motoru OHV se vůle při ohřívání poměrně 
značně zvětšuje a je často příčinou potíţí, zejména u motorů chlazených vzduchem.[14] 
Zvětšování vůle způsobuje nejen zmenšování úhlu otevření vačky, ale i to, ţe první derivace 
zdvihu vačky podle úhlu otočení (tj. rychlost v určitém měřítku) není v okamţiku počátku 
zvedání a jeho konce nulová; mění se tedy skokem, čemuţ pro nepruţný rozvod odpovídá 
teoreticky nekonečná velikost druhé derivace, tj. zrychlení. Prakticky je vzrůst této druhé 
derivace velký a zdvihátko se zvedá a dosedá s rázy.[14] 
 
2.7 KMITÁNÍ VENTILOVÉHO ROZVODU 
Rozvodové ústrojí je pruţnou soustavou, která se v provozu motoru můţe rozkmitat tak, ţe se 
můţe přerušit silový styk mezi členy soustrojí, ţe ventil kmitá kolem teoretické zdvihové 
křivky a do sedla dosedá se značnou rychlostí, popřípadě se od něho odrazí a v sedle se usadí 
aţ po několika odrazech. Časování rozvodů se tím značně poruší. Uvedené jevy vedou k často 
hlučnému chodu ústrojí. Proto rozvodový mechanismus musí pracovat v podmínkách, kdy 
vliv kmitů je co nejmenší. Proto u rychloběţných motorů také vyţadujeme, aby křivka obrysu 
vačky byla spojitá, a to co v nejvyšším řádu spojitosti. Dodrţení spojitosti derivací závisí 
ovšem na výrobní přesnosti vačky. Křivka obrysu vaček má být spojitá aspoň během druhé a 
třetí derivace.[10] 
Tuhost členů soustavy zpravidla roste, zvětšuje-li se jejich hmotnost. Frekvence vlastních 
kmitů závisí na poměru tuhosti a hmotnosti. Ústrojí rychloběţných motorů má mít malou 
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výpočtu kmitů pruţiny se předpokládá rozdělení pruţiny na dílčí hmotnosti spojené spolu 
tuhostí nehmotného drátu. Obdobná představa platí i pro jiné součásti ústrojí, je-li materiál, 
z něhoţ jsou vyrobeny, homogenní, izotropní a chová se podle Hookova zákona. Kaţdé 
takové těleso má pak nekonečný počet stupňů volnosti, a proto i nekonečný počet tvarů 
vlastního kmitání. Vlastní kmity součástí ústrojí se tedy mohou stanovit jen přibliţně. 
V některých případech se stanovují i experimentálně, jde-li zejména o tělesa sloţitějšího 
tvaru. Pruţnost rozvodového ústrojí závisí zejména na tuhosti vahadla ventilu a rozvodové 
tyčky.[10] 
 
2.8 MAZÁNÍ VENTILOVÉHO ROZVODU 
Mazání je proces, při kterém se prostřednictvím maziva výrazně sniţuje tření a opotřebení 
třecích povrchů nacházejících se v relativním pohybu. Jako maziva můţe být uţito libovolné 
látky v plynném, kapalném nebo pevném skupenství, jejíţ primární úlohou je separace a 
ochrana třecích povrchů. Mezi sekundární úlohy maziva pak můţe patřit například zajištění 
odvodu tepla, odstraňování částeček vznikajícím opotřebením nebo dosaţení některých 
poţadovaných vlastností (např. korozivzdornosti).[8] 
Ventilový rozvod spalovacího motoru představuje široké spektrum kontaktů, které jsou 
důleţité z tribologického hlediska jako například kontakt vačka – zdvihátko, loţisko 
vačkového hřídele, vedení ventilu, čepy a řemenové převody.[12] U současných čtyřdobých 
vozidlových motorů se pouţívá kombinace mazání tlakového a mazání rozstřikem. Ze 
zásobníku oleje je olejovým čerpadlem dodáván olej do hlavních mazacích uzlů pod tlakem. 
Jedná se o loţiska vačkové hřídele, uloţení vahadel, popřípadě rozvodových kol. Další 
stykové plochy jako je například kontakt vačky a zdvihátka, jsou mazány olejem 
odstřikujícím z míst mazaných tlakově.[12] 
U rozvodového ústrojí ventilů většinou obvykle stačí mazání ostřikem, pouze uloţení vačkové 
hřídele a kluzných čepů vahadel vyţaduje tlakový olej. Kritické místo pro mazání je styčná 
plocha mezi vačkou a zdvihátkem, případně ramenem vahadla. Oleje nesmí být málo, ale 
přemazávání také škodí. Největším problémem jsou místa styku vačky se zdvihátkem 
v bodech změn zrychlení. U rovného dna zdvihátka je styk prakticky přímkový, plocha je tedy 
malá a tlak na mm2 je vysoký, taková místa je nutné důkladně při provozních zkouškách 
prověřovat. Důleţité je také otáčení zdvihátka za provozu.[12] 
2.8.1 REŽIMY MAZÁNÍ 
Rozlišují se reţimy mazání, při kterých dochází k oddělení třecích povrchů koherentním 
mazacím filmem (mazání hydrostatické, hydrodynamické, elastohydrodynamické a mazání 
vytlačovaným filmem) a reţimy, při kterých dochází k bezprostřední interakci mezi třecími 
povrchy (mazání mezní a mazání tuhými mazivy).[8] 
MEZNÍ MAZÁNÍ 
Mezní mazání je reţim mazání, při kterém se povrchy nacházejí v bezprostřední blízkosti, 
takţe dochází k vzájemné interakci mezi jejich povrchovými nerovnostmi. Zatíţení není 
přenášeno hydrodynamickým působením mazacího filmu, ale prostřednictvím velmi tenkého 
mezního filmu, jehoţ struktura a vlastnosti jsou odlišné od struktury a vlastností maziva a 
povrchů. Tento film vzniká fyzikální adsorpcí, chemisorpcí nebo chemickými reakcemi 
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ELASTOHYDRODYNAMICKÉ MAZÁNÍ 
Elastohydrodynamické mazání (EHD, EHL) je reţim kapalinového mazání, při kterém 
elastické deformace povrchů jsou řádově stejně velké jako tloušťka mazacího filmu, jehoţ 
chování ovlivňují. K elastohydrodynamickému mazání obvykle dochází mezi zatíţenými, 




Hydrodynamické mazání (HD) je reţim kapalinového mazání, při kterém se vytváří mezi 
povrchy souvislá vrstva maziva, která zcela zabraňuje styku povrchových nerovností a svým 
tlakem „ruší“ účinek kolmého zatíţení na povrchy těles. K hydrodynamickému mazání 
dochází mezi konformně zakřivenými povrchy nacházejícími se v relativním pohybu. 
 
  
Obr. 10 Schéma elastohydrodynamického mazání [8] 
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2.8.2 STRIBECKOVA KŘIVKA 
Stribeckova křivka popisuje závislost třecí síly na rychlosti. Získaná charakteristika je silně 
závislá na aplikaci a mění se podle pouţitého materiálu, teploty, atd. Pomocí Stribeckovy 
křivky lze předpovídat přechody z mezního mazání do smíšeného mazání a ze smíšeného 
mazání do elastohydrodynamického mazání, následně pak lze předpovědět mazací reţim, ve 
kterém pracují jednotlivé styčné body. 
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3 ŘEŠENÍ KINEMATIKY VENTILOVÉHO ROZVODU 
Rozvodové mechanismy čtyřdobých spalovacích motorů umoţňují a ovládají výměnu náplně 
ve válci. Příklady jejich obvyklých uspořádání jsou znázorněny na obr. 13. U všech těchto 
uspořádání je při otevřeném ventilu zajišťován silový kontakt mezi jednotlivými členy 
mechanismu ventilovou pruţinou.[5] 
 
 
Při nevhodné volbě parametrů ventilového rozvodu tohoto typu můţe tedy docházet 
v některých fázích jeho pohybu ke ztrátě silového kontaktu mezi některými členy. Pohyb 
ventilu v těchto fázích pak jiţ není ovládán vačkou, nýbrţ je popsán příslušnými pohybovými 
rovnicemi členů mechanismu podle konkrétní konfigurace.[5] 
Pro zajištění dobré výměny náplně ve válci je ţádoucí rychlé otvírání i zavírání ventilů. 
Z kinematického hlediska je poměrně snadné navrhnout vačkové mechanismy s takovými 
průběhy kinematických veličin, tj. především zdvihové závislosti ventilu na úhlu pootočení 
klikového hřídele, které by uvedenému poţadavku vyhovovaly.[5] 
Vzhledem k dynamickým jevům v reálném rozvodovém mechanismu není takový přístup 
k návrhům rozvodových mechanismů spalovacích motorů moţný. 
U ventilových rozvodů spalovacích motorů se výrazně projevuje účinek hmotností a tuhostí 
jednotlivých součástí rozvodu, převaţující vliv mají setrvačné síly. Skutečné průběhy 
kinematických veličin, tj. zdvihu, rychlosti a především zrychlení, jsou pak značně odlišné 
v porovnání s výsledky příslušného kinematického řešení.[5] 
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3.1 VÝPOČET KINEMATICKÝCH PARAMETRŮ VE VENTILOVÉM ROZVODU 
Pro výpočet dynamiky ventilového rozvodu se nejprve musel stanovit průběh kinematických 
veličin, který bude pouţit jako jeden ze vstupních parametrů. Jedná se o zdvih ventilu a 
zdvihátka a také jejich rychlosti a zrychlení závislé na úhlu natočení vačky. Pro ilustraci byly 
výpočty provedeny na ventilovém rozvodu OHV, ke kterému byla poskytnuta výkresová 
dokumentace. Výpočty jsou provedeny pro rozsah otáček motoru od 1000 do 2950 min-1 
odstupňovaných po 150 min-1. 
Vztahy pro zdvih, rychlost a zrychlení zdvihátka nebo ventilu je moţné určovat bez ohledu na 
pruţnost rozvodu. Rychlost zdvihu ventilu nebo zdvihátka je dána první derivací zdvihu podle 









 [    ]          (3.2) 
kde: v … rychlost  [ms-1], 
 h … zdvih  [m], 
 t … čas  [s], 
 a … zrychlení  [ms-2]. 
 
3.1.1 VÝPOČET KINEMATICKÝCH PARAMETRŮ VENTILOVÉHO ZDVIHÁTKA 
 
ZDVIH VENTILOVÉHO ZDVIHÁTKA 
Stanovení průběhu zdvihu ventilového zdvihátka je závislé na charakteru a tvaru vačky, která 
se pohybuje v závislosti na úhlu natočení vačkové hřídele. Její otáčky jsou v poměru 
s klikovou hřídelí poloviční. Hodnoty tvaru zdvihu vačky jsou získány z výkresové 
dokumentace a jejich průběh je znázorněn na obr. 14. Pro dostatečnou přesnost jsou hodnoty 
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Hodnota maximálního zdvihu ventilového zdvihátka: 




RYCHLOST VENTILOVÉHO ZDVIHÁTKA 
Stanovení průběhu rychlosti ventilového zdvihátka je vyjádřen rovnicí (3.1). Čas pouţitý 
v této rovnici vyjadřuje dobu, za kterou se vačka otočí o úhel půl stupně, čímţ také popisuje 
závislost na otáčkách motoru, která je znázorněna rovnicí (3.5). 
     
     
 
 [    ]         (3.3) 
                    [ ]        (3.4) 
    
  
 
 [   ]          (3.5) 
  
   
       
 [ ]          (3.6) 
kde: ∆hZDV … rozdíl zdvihu ventilového zdvihátka [m], 
 nvh … otáčky vačkové hřídele [s
-1
], 
 nm … otáčky motoru [s
-1
], 
 t … čas natočení vačky o úhel 0,5° [s]. 
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ZRYCHLENÍ VENTILOVÉHO ZDVIHÁTKA 
Pro stanovení průběhu zrychlení byl pouţit podobný postup, jako v případě výpočtu rychlosti 
ventilového zdvihátka. Hodnoty v grafu jsou zobrazeny pro otáčky motoru 1000 min-1, 1900 
min
-1
 a 2950 min
-1
. 
     
     
 
 [    ]         (3.7) 
                    [  
  ]        (3.8) 
kde: aZDV … zrychlení ventilového zdvihátka [ms
-2
], 
 ∆vZDV … rozdíl rychlostí ventilového zdvihátka [ms
-1
], 
 t … čas natočení vačky o úhel 0,5° [s]. 
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3.1.2 VÝPOČET KINEMATICKÝCH PARAMETRŮ VENTILU 
Hodnoty kinematických parametrů ventilu se liší od hodnot zdvihátka kvůli převodovému 
poměru vahadla, který vzniká odlišnými rozměry ramen vahadla od jeho osy čepu otáčení. 
Výpočet převodového poměru vahadla lze provést z poměru kinematických parametrů nebo 
poměru délek ramen vahadla. 
   
  
    
 
  
    
 
  
    
 
     
     
 [ ]        (3.9) 
kde: ip … převodový poměr vahadla [-], 
 hV … zdvih ventilu [m], 
 vV … rychlost ventilu [ms
-1
], 
 aV … zrychlení ventilu [ms
-2
], 
 lvah1 … délka ramena vahadla na straně zdvihátka [m], 
 lvah2 … délka ramena vahadla na straně ventilu [m]. 
Pro výpočet jsou pouţity rozměry vahadla z poskytnuté výkresové dokumentace. Délka 
ramen má hodnotu 27,8 mm na straně zdvihátka a na straně ventilu 42,9 mm. 
  





ŘEŠENÍ KINEMATIKY VENTILOVÉHO ROZVODU 
ZDVIH VENTILU 
          [ ]          (3.10) 
   
     
     
           (3.11) 
Hodnota maximálního zdvihu ventilu: 




Výpočet je proveden obdobně jako u rychlosti ventilového zdvihátka. 
   
   
 
 [    ]          (3.12) 
              [ ]         (3.13) 
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Obr. 18 Graf závislosti rychlosti ventilu na natočení vačky 
ZRYCHLENÍ VENTILU 
Výpočet je proveden obdobně jako u zrychlení ventilového zdvihátka. 
   
   
 
 [    ]          (3.14) 
             [  
  ]         (3.15) 
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3.2 VÝPOČET VENTILOVÉ PRUŽINY 
Pro výpočet sil ve ventilovém rozvodu je důleţité zjistit charakteristiku pruţiny, která udává 
závislost síly pro stlačení pruţiny na zdvihu ventilu a předpětí pruţiny. Základní veličinou 
charakterizující ventilovou pruţinu je její tuhost, která udává velikost zatíţení odpovídající 
patřičné deformaci pruţiny. 
   
  
  
 [    ]          (3.16) 
   
   
    
           (3.17) 
        [ ]          (3.18) 
Rovnice (3.19) vyjadřuje sílu montáţního předpětí ventilové pruţiny, která musí být tak 
velká, aby se uzavřený ventil neotevřel vlivem působení tlaku plynů. 
      (     ) [ ]         (3.19) 
          [ ]          (3.20) 
kde: kV … tuhost ventilové pruţiny [Nm
-1
], 
 F0 … síla odpovídají zdvihu ventilu [N], 
 FPP … síla předpětí pruţiny [N], 
 FPR … celková síla pruţiny působící na ventil [N], 
 G … modul pruţnosti ve smyku [Pa], 
 d … průměr drátu [m], 
 D … střední průměr pruţiny [m], 
 n … počet činných závitů [-], 
 LP … délka volné pruţiny [m], 
 lP … délka zamontované pruţiny [m]. 
Hodnota síly montáţního předpětí ventilové pruţiny: 
              
Maximální hodnota síly ventilové pruţiny působící na ventil: 
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4 SESTAVENÍ MODELŮ TŘENÍ 
Modelování mechanických ztrát ve ventilovém rozvodu vyţaduje zvláštní pozornost, neboť 
kinematika a dynamika ventilového rozvodu má významnou roli. Pokud by v systému nebylo 
ţádné tření a byl dokonale tuhý, energie potřebná k otevření ventilu by byla vrácena při jeho 
zavírání. Ve skutečnosti se pouze malá část energie spotřebované k otevření ventilu navrátí 
zpět při jeho zavírání. Aby bylo moţné určit okamţitou hodnotu krouticího momentu na 
vačkovou hřídel, je nezbytné znát detailní analýzu dynamiky a tribologie ventilového 
rozvodu. Dominantní vliv na dynamiku ventilového rozvodu a tření má velikost otáček 
motoru.[6] 
V minulosti bylo vytvořeno několik výpočetních modelů. První výpočtové modely umoţnily 
u jednoduchých ventilových rozvodů kinematické uspořádání se všemi charakteristickými 
rozměry (např. poměr vahadel, průměry válečků nebo tzv. pozici sloní nohy) nebo síly 
ventilové pruţiny (např. předpětí a maximální sílu). Tyto modely jsou převáţně výpočtové 
modely s jedním stupněm volnosti. Aby bylo moţné provést spolehlivou predikci 
dynamického chování pro účely stanovení pevnosti vačkového hřídele nebo jiných 
komponentů, je třeba vzít v úvahu různých účinků počítačových výpočtů. V současnosti, 
dynamické simulace ventilových rozvodů vyuţívají aplikací multi-body systémů. Tyto 
metody jsou velmi efektivní a umoţňují do výpočtů zahrnout také pruţnost vačkového hřídele 
spoluprací s programy zaloţené na metodě konečných prvků.[7] 
 
4.1 DYNAMICKÝ MODEL VENTILOVÉHO ROZVODU 
Matematické modely rozvodových mechanismů mohou být sestavovány na různé úrovni, 
přičemţ zpravidla se dává přednost modelům diskrétním. Rostoucí sloţitost modelů 
nepřinášejí problémy ani tak při matematickém řešení, ale spíše při dostatečně přesném 
stanovení mnoţství potřebných parametrů. Obtíţné je zpravidla stanovit nejen hodnoty 
tlumicích součinitelů vystupujících v modelech sloţitější struktury, ale i dalších parametrů. 
Z praktického hlediska pak nepřinese sloţitější model přesnější výsledky, neboť tyto jsou 
zatíţeny chybami vstupních veličin, které musejí být často jen odhadovány apod. Při řešení 
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kde: mv … hmotnost ventilu [kg], 
 mkmp … hmotnost kuţelky ventilu a misky pruţiny [kg], 
 mp … hmotnost pruţin [kg], 
 mt … hmotnost zvedací tyčky [kg], 
 mz … hmotnost zdvihátka [kg], 
 lvah1 … délka ramena vahadla na straně zdvihátka [m], 
 lvah2 … délka ramena vahadla na straně ventilu [m], 
 I … moment setrvačnosti vahadla vzhledem k ose jeho otáčení [kgm2]. 
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4.1.1 JEDNODUCHÝ MODEL VENTILOVÉHO ROZVODU 
Nejjednodušší dynamický model ventilového rozvodu obdrţíme, pokud povaţujeme všechny 
části rozvodu s výjimkou ventilové pruţiny za dokonale tuhé. V takovém případě můţeme 
pouţít metody redukce mechanických veličin na vhodně zvolený člen mechanismu.               
U ventilových rozvodů je účelné redukci provést na stranu ventilu. Při redukci hmotností a 
tuhostí členů mechanismu vycházíme přitom z poţadavku, ţe v kaţdém okamţiku jsou 
úhrnné kinetické a potencionální energie původního a redukovaného mechanismu stejné. Při 
redukci sil můţeme vycházet např. z poţadavku stejných okamţikových výkonů u původního 
a redukovaného mechanismu.[5] 
Příklad uspořádání ventilového rozvodu a uvaţovaný dynamický model o jednom stupni 
volnosti jsou znázorněny schematicky na obr. 21. 
 
Redukce hmotností na ventil nebo na zdvihátko splňuje podmínku, aby se celková potenciální 
a kinetická energie skutečného systému rovnala energii redukované hmotnosti.[10] 
Rovnice okamţité kinetické energie rozvodového ústrojí: 
   








      
 
 
 [   ]       (4.1) 
kde: Ek … kinetická energie [J], 
 M0 … hmotnost částí ventilového rozvodu na straně ventilu [kg], 
 M1 … hmotnost částí ventilového rozvodu na straně zdvihátka [kg], 
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Redukovaná hmotnost na straně ventilu pak byla stanovena z rovnice (4.2) a na straně 
zdvihátka z rovnice (4.3). 




 [ ]          (4.2) 
        
    
 
 
 [ ]          (4.3) 
kde: MrV … redukovaná hmotnost ventilového ústrojí na straně ventilu [kg], 
 MrZDV … redukovaná hmotnost ventilového ústrojí na straně zdvihátka [kg]. 
 
4.1.2 MODEL VENTILOVÉHO ROZVODU SE DVĚMA STUPNI VOLNOSTI 
Podrobnější a přesnější informace o dynamickém chování systému rozvodového mechanismu 
můţeme získat aplikací matematického modelu se dvěma stupni volnosti. V případě 
uspořádání podle obr. 20 je členem s nejmenší tuhostí evidentně zvedací tyč, coţ je třeba při 
volbě struktury modelu a stanovení jeho parametrů vzít především v úvahu. Poznamenejme, 
ţe redukce pruţných mechanismů není exaktně moţná. Při stanovení parametrů diskrétního 
modelu s více stupni volnosti nelze jiţ tedy vycházet z jednoduchých energetických vztahů 
apod. Parametry modelu je moţno korigovat a upřesňovat pomocí dostupných výsledků 
měření na skutečném rozvodu, pokud je jiţ k dispozici, nebo podle výsledků z obdobných 
uspořádání. V této souvislosti mohou být také dobře uplatněny metody experimentální 
modální analýzy, z nichţ na základě měření vyplyne také optimální struktura matematického 
modelu a hodnoty jeho parametrů.[5] 
Základní pohybové rovnice systému podle obr. 22 mají tvar: 
   ̈         (     )           (4.4) 
   ̈    (     )                  (4.5) 
 
kde: FN … síla, kterou působí vačka na zdvihátko, 
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4.1.3 MODEL VENTILOVÉHO ROZVODU S VÍCE STUPNI VOLNOSTI 
Závěrečné, spolehlivé a objektivní posouzení funkce rozvodového mechanismu se provádí 
zkouškami úplného motoru na zkušebním stavu a při dlouhodobém provozu motoru ve 
vozidle, včetně vyhodnocení ţivotnosti součástí apod. Pro tuto fázi vývoje však musí být jiţ 
k dispozici vyrobený prototyp, takţe případné rozsáhlejší zásahy do konstrukce rozvodu by 
byly nejen nákladné, ale zpoţďovaly by postup prací. Matematické modelování dynamických 
systémů rozvodových mechanismů musí být proto aplikováno na takové úrovni, aby nutnost 
korekcí na základě výsledků měření byla minimální. 
 
 
Obr. 22 Model pružného rozvodu [5] 
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4.2 KMITÁNÍ VENTILOVÉHO ROZVODU 
Rozvodové ústrojí je pruţnou soustavou, která se v provozu motoru můţe rozkmitat tak, ţe 
dojde k přerušení silového styku mezi členy ústrojí, ţe ventil kmitá kolem teoretické zdvihové 
křivky a do sedla dosedá se značnou rychlostí, popřípadě se od něho odrazí a v sedle se usadí 
aţ po několika odrazech. Časování rozvodu se tím značně poruší.[10] 
Pro řešení kmitání ventilového rozvodu byl zvolen model mechanické soustavy s jedním 
stupněm volnosti, který byl pro vyhodnocení průběhů kmitání v této práci posouzen za 
dostačující. Pro sloţitější a přesnější výpočty je tento způsob však nedostatečný. Důvody jsou 
v podstatě následující: 
- skutečný rozvodový mechanismus má zhruba tři dominantní vlastní frekvence, které 
by měly být v modelu zohledněny podle potřeby – jde o vlastní frekvence ventilové 
pruţiny, soustavy rozvodového mechanismu včetně jeho uloţení a torzní frekvence 
vačkového hřídele s pohonnými členy. 
- skutečný rozvod je nelineární dynamickou soustavou, kterou silně zjednodušený popis 
lineárním modelem nemůţe pro výpočtové modelování nahradit.[19] 
Z hlediska kmitání ventilového rozvodu, vačka vhání do ústrojí rušivou budící sílu, která 
můţe být povaţována v problematice technického kmitání za tzv. kinematické buzení. 
Mechanický model popisující ventilový rozvod je na obr. 24. Je tvořen tělesem, které je 
pruţinou a tlumičem vázáno k základu, který se pohybuje definovaným způsobem, v tomto 
případě zdvihovou funkcí vačky. 
 
 
kde:  m…redukovaná hmotnost ventilového rozvodu [kg], 
 k… tuhost ventilové pruţiny [N/m], 
 b… součinitel tlumení [N/ms-1], 
 x… souřadnice, určující polohu tělesa m [m], 
 u… souřadnice, určující polohu základu [m]. 
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Síly působící ve směru pohybu na těleso „m“ jsou znázorněny na zmíněném obr. 24. Elastická 
síla závisí na relativní výchylce (deformaci pruţiny) a tlumící síla na derivaci relativní 
výchylky (rychlosti deformace pruţiny). Pohybová rovnice má tedy tvar: 
  ̈   ( ̇   ̇( ))   (   ( ))          (4.6) 
Z hlediska pozice základu má pak tato rovnice tvar: 
  ̈    ̇       ( )    ̇( )        (4.7) 
Řešení této diferenciální rovnice je provedeno numericky v prostředí matematického softwaru 
MATLAB. Pouţity jsou jiţ před programované knihovny umoţňující řešení lineárních 
diferenciálních rovnic druhého řádu pomocí čtyř krokové metody Runge-Kutta. Volající 
příkaz této funkce je ode45. 
Algoritmus Runge-Kutta 4. řádu: 
        
 
 
(             )        (4.8) 
kde:     (     ), 
     (   
 
 
     
 
 
   )  
     (   
 
 
     
 
 
   )  
     (           ) 
 
4.3 SÍLY OD TLAKU PLYNŮ 
Nejvyšší zatíţení vačky a vačkové hřídele nastává v průběhu otvírání výfukového ventilu. Pro 
stanovení síly od tlaku plynů uvaţujeme její maximální hodnoty pro konstantní hodnoty tlaků. 




(    ) [ ]         (4.9) 
kde: Fpl … síla od tlaku plynů [N], 
 dv … průměr výfukového ventilu [m], 
 p … tlak ve válci motoru v okamţiku otevření výfukového ventilu [Pa], 
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Velikost síly vyvolané rozdílem tlaků, působících na výfukový ventil, stanovíme ze vztahu 
(4.10). 




    
 ) [ ]                  (4.10) 
 




    
 ) [ ]                 (4.11) 
kde: dv … průměr dosedací plochy ventilu [m], 
 dd … průměr dříku ventilu [m], 
 pv … tlak plynů ve výfukovém kanálu [Pa], 
 ps … minimální tlak ve spalovacím prostoru v průběhu sacího zdvihu [Pa], 
 pd … plnící tlak vzduchu před sacím ventilem [Pa], 
 pvz … minimální tlak plynů ve válci při výfukovém zdvihu [Pa]. 
Obr. 25 Tlakové poměry na výfukovém ventilu v průběhu sání [18] 
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4.4 VÝPOČET MECHANICKÝCH ZTRÁT VENTILOVÉHO ROZVODU 
Pro výpočet třecích ztrát v jednotlivých částech ventilového rozvodu je zvolena metoda, která 
při výpočtech vyuţívá Stribeckovy křivky. Tato metoda zahrnuje závislost součinitele tření na 
rychlosti. Hodnoty této Stribeckovy křivky byly poskytnuty vedoucím diplomové práce a její 
průběh je znázorněn na obr. 27. Výpočet třecích ztrát je proveden v šesti modelech 
odlišujících se od sebe mnoţstvím vstupních vlivů, které na ventilový rozvod působí. 
 
 
Pro následné výpočty vyuţívající Stribeckovy křivky byly vypočítány obvodové rychlosti 
částí ventilového rozvodu, kde dochází ke kontaktu jednotlivých komponentů. Jedná se          
o rotační pohyb, který vykonává vačka, vačková hřídel, zvedací tyčka a vahadlo. 
Obvodová rychlost byla stanovena podle rovnice (4.12). 
                          (4.12) 
kde: vo … obvodová rychlost [ms
-1
], 
 ω … úhlová rychlost [rads-1], 
 r … poloměr kontaktu [m]. 
Výsledný koeficient tření pro danou část, kde dochází ke třecímu kontaktu, je stanoven 
pomocí funkce pchip (Piecewise Cubic Hermite Interpolating Polynomial). Jedná se               
o přednastavenou funkci v programu Matlab, která umoţňuje po částech kubickou interpolaci 
zachovávající tvar. 
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Model ventilového rozvodu OHV s označenými místy, kde dochází k významnému tření, je 
zobrazen na obr. 28. 
kde: 1… tření mezi vačkou a zdvihátkem, 
 2… tření mezi zdvihátkem a ventilovou tyčkou, 
 3… tření v loţiscích vačkového hřídele, 
 4… tření mezi ventilovou tyčkou a vahadlem, 
 5… tření v uloţení vahadla, 
 6… tření mezi vahadlem a dříkem ventilu, 
 7… tření ve vedení ventilu 
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4.4.1 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT (MODEL 1) 
Výpočet je proveden bez ohledu na pruţnost ventilového rozvodu. Při řešení není také 
uvaţována změna převodového poměru vahadla, naklonění zvedací tyčky a ventilová vůle. 




kde: β … úhel svírající zvedací tyčka se svislou osou zdvihátka [°], 
 γ … úhel svírající rameno vahadla se svislou osou zdvihátka [°], 
κ … úhel velikosti výkyvu ramena [°], 
ξ … úhel svírající rameno vahadla s ventilem [°], 
e … excentricita (vzdálenost středu otáčení vahadla od směru vedení zdvihátka). 
 
 





SESTAVENÍ MODELŮ TŘENÍ 
VÝPOČET SÍLY PŮSOBÍCÍ V OSE ZDVIHÁTKA 
                           [ ]                 (4.13) 
 
 
VÝPOČET SÍLY PŮSOBÍCÍ V OSE VENTILU 
                 [ ]                  (4.14) 
 
 
Obr. 30 Graf průběhu síly na vačku 
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VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT MEZI VAČKOU A ZDVIHÁTKEM 
Výpočet třecí síly mezi vačkou a zdvihátkem je moţné stanovit podle rovnice (4.15). 
        [ ]                     (4.15) 
kde: Ft … třecí síla [N] 
 Fa … síla kolmá na vačku [N] 
 µ … součinitel tření mezi vačkou a zdvihátkem [-] 
Sílu Fa stanovíme z rovnice (4.16). 
              [ ]                   (4.16) 
kde: FZDV … síla mezi vačkou a zdvihátkem [N] 
 δ2 … úhel svírající síly Fa a FZDV [°] 
Úhel δ2 je závislý na součiniteli tření a je moţné jej stanovit podle rovnice (4.17). 
      
    [ ]                    (4.17) 
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Tato třecí síla vyvolává mezi vačkou a zdvihátkem třecí moment, který je moţné stanovit ze 
vztahu (4.18). 
        [  ]                    (4.18) 
kde: Mt … třecí moment [Nm] 
 Ft … třecí síla [N] 
 R … vzdálenost působící síly Ft od středu otáčení [m] 
Třecí výkon mezi vačkou a zdvihátkem se pak stanoví z rovnice (4.19). 
       [ ]                    (4.19) 
kde: Pt … třecí výkon [W] 
 Mt … třecí moment [Nm] 
 ω … úhlová rychlost [rads-1] 
                   
 
  
                   (4.20) 


















Obr. 34 Třecí moment mezi vačkou a zdvihátkem 
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VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT MEZI ZDVIHÁTKEM A ZVEDACÍ TYČKOU 
Uloţení rozvodové zvedací tyčky ve zdvihátku, nebo ve vahadle je zobrazeno na obr. 36. Sílu 
Ftyčky, která působí na tuto kontaktní dvojici, je moţné stanovit jako součet setrvačné síly 
vyvolané částí hmotnosti ventilového rozvodu redukované do osy zdvihátka bez hmotnosti 
zdvihátka a síly ventilové pruţiny. Následné hodnoty třecí síly, momentu a výkonu se stanoví 
analyticky podle rovnice (4.15), (4.18) a (4.19). V rovnici stanovení třecího výkonu bude od 
předchozí kontaktní dvojice rozdíl jen ve výpočtu úhlové rychlosti výkyvného pohybu 
zvedací tyčky. 
       (        )           [ ]                 (4.21) 
        
        
         (   )
 [      ]                  (4.22) 
 
 
VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT MEZI ZVEDACÍ TYČKOU A VAHADLEM 
Síla Fvah, která působí na tuto kontaktní dvojici, se stanoví obdobně jako síla Ftyčky, s tím 
rozdílem, ţe od redukované hmotnosti do osy zdvihátka se odečtou hmotnosti zdvihátka a 
zvedací tyčky. Následné hodnoty třecí síly, momentu a výkonu se stanoví analyticky podle 
rovnice (4.15), (4.18) a (4.19). 
     (           )           [ ]                (4.23) 
     
    
     
 [      ]                   (4.24) 
VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT V ČEPU ULOŽENÍ VAHADLA 
Vahadlo bývá uloţeno na čepu, který je u současných motorů s hlavou v celku tvořen trubkou 
podepřenou kozlíky, u motorů s jednotlivými hlavami pak čepem pevně uchyceným 
v kozlíku.[18] Sílu, která působí v čepu vahadla, je moţné stanovit ze vztahu (4.25). Následné 
hodnoty třecí síly, momentu a výkonu se stanoví analyticky podle rovnice (4.15), (4.18) a 
(4.19). 
          
    (           )
     
 [ ]                  (4.25) 
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VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT MEZI VAHADLEM A DŘÍKEM VENTILU 
Síla působící na kontaktní dvojici vahadla s dříkem ventilu se rovná síle FV vypočtenou 
z rovnice (4.14). Následné hodnoty třecí síly, momentu a výkonu se stanoví analyticky podle 
rovnice (4.15), (4.18) a (4.19). 
VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT VE VEDENÍ VENTILU 
Síla Fn´ vyvolávající tření ve vedení ventilu se stanoví z třecí síly mezi vahadlem a dříkem 
ventilu, která po vynásobení koeficientem tření vedení ventilu vyjádří její třecí sílu. Tato třecí 
síla na rozdíl od ostatních kontaktních dvojic nevyvolává třecí moment, protoţe ventil 
nevykonává otáčivý pohyb, nýbrţ translační. Třecí výkon se stanoví podle vztahu (4.28). 
             [ ]                    (4.26) 
          [ ]                    (4.27) 
kde: Fz´ … síla působící v ose ventilu [N] 
 Fn´ … třecí síla působící na dřík ventilu [N] 
 µ … koeficient tření dříku ventilu [-] 
         [ ]                    (4.28) 
kde: Pt … třecí výkon, 
 Ft … třecí síla, 
 vV … rychlost ventilu. 
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4.4.2 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT (MODEL 2) 
Výpočet je proveden bez ohledu na pruţnost ventilového rozvodu. Řešení počítá oproti 
modelu 1 se změnou převodového poměru vahadla při naklápění a úhly naklonění zvedací 
tyčky ventilového rozvodu. Takové rozvodové ústrojí je schematicky znázorněno na obr. 29, 
kde předpokládáme, ţe osy součástí tohoto mechanismu leţí ve společné rovině. 
Výpočet třecích ztrát je principiálně stejný jako u modelu 1, aţ na to, ţe v některých vztazích 
je započítáván měnící se převodový poměr vahadla. V souladu s označeními na obr. 29 se 
stanoví, ţe: 
- úhlová rychlost otáčení vahadla 
     
        
        (   )
 [      ]                  (4.29) 
- úhlová rychlost výkyvného pohybu ventilové tyčky 
        
        
         (   )
 [      ]                  (4.30) 
- zdvih ventilu  
          (          ) [ ]                  (4.31) 
- rychlost ventilu  
          
     
     
 
        
   (   )
 [    ]                  (4.32) 
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- zrychlení ventilu 
        
     
     
        
   (   )
 (
    




     
(   (   )) 
[(    )    (     )   (    )     ]
                      (4.33) 
  
     
      
 [ ]                     (4.34) 
- převodový poměr 
   
  
    
 [ ]                     (4.35) 
 
 
4.4.3 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT (MODEL 3) 
Výpočet je proveden s řešením pruţnosti ventilového rozvodu. Tento model také počítá se 
změnou převodového poměru vahadla při naklápění a úhly naklonění zvedací tyčky 
ventilového rozvodu. Výpočetní model je zaloţen na stanovení zdvihu a jeho derivace 
(rychlosti) pomocí čtyř krokové metody Runge-Kutta, která řeší pohybovou rovnici ve tvaru: 
  ̈    ̇       ( )    ̇( ) (viz kap. 4.2). 
V programovém prostředí Matlab toho bylo dosaţeno uţitím předem definované funkce 
„ode45“. Výstupem této funkce je průběh zdvihu a jeho derivace, který je zobrazen na obr. 40 
respektive obr. 41. 
 













Obr. 40 Dynamický průběh zdvihu vačky 
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Stanovení průběhu zrychlení vačky pro dynamický model ventilového rozvodu se provede 
podle rovnice (3.7). 
 
 




Obr. 42 Dynamický průběh zrychlení vačky 
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4.4.4 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT (MODEL 4) 
Tento výpočetní model popisuje stanovení třecích ztrát ventilového rozvodu konstrukčního 
provedení OHC. Jedná se o rozvodové vahadlo s ventilem a vačkou, který je schematicky 
znázorněn na obr. 44. 
 
Výpočet rychlosti a zrychlení vačky se stanoví podle rovnice (3.1) a (3.2) jako v předchozích 
řešeních. Poté následuje výpočet úhlové rychlosti a úhlového zrychlení vahadla. 
     
    
     
 [      ]                   (4.36) 
     
    
     
 [      ]                   (4.37) 
kde: ωvah … úhlová rychlost vahadla [rads
-1
], 
 εvah … úhlové zrychlení vahadla [rads
-2
]. 
Následuje výpočet rychlosti zdvihání a zrychlení ventilu při úhlové rychlosti ω vačkového 
hřídele. 
                 [  
  ]                  (4.38) 
        (             
     ) [    ]                (4.39) 
kde: ψ … úhel mezi ramenem lvah2 a osou ventilu [°]. 
Na počátku činného zdvihu vačky je rameno lvah1 v nejniţší poloze. Předpokládejme, ţe v této 
poloze je úhel α = 0 a úhel mezi ramenem lvah2 a osou ventilu je ψ0.[10] 
Výpočet zdvihu ventilu se stanoví ze závislosti na úhlu pootočení vahadla α. 
        [         (    )] [ ]                 (4.40) 
kde: α … úhel pootočení vahadla [°]. 
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Převodový poměr zdvihů ip se mění v závislosti na pootočení vahadla. Jeho průběh je 
zobrazen na obr. 45.  
   
  
    




Obr. 46 Zobrazení průběhů třecích ztrát kontaktních dvojic 
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4.4.5 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT (MODEL 5) 
Stanovuje třecí ztráty ve ventilovém rozvodu OHC konstrukčního provedení, ve kterém jsou 
vačka a ventil v jedné společné ose. Výpočet je proveden pro kontaktní dvojici vačka-ventil a 
pro vedení ventilu. Stanovení třecích ztrát nezahrnuje dynamické namáhání ventilového 
rozvodu. 
4.4.6 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT (MODEL 6) 
Tento výpočetní model stanovuje velikost třecích ztrát ve ventilovém rozvodu OHC 
konstrukčního provedení podle obr. 44. Výpočet zohledňuje dynamické namáhání ventilového 
mechanismu. Pro stanovení třecích ztrát jsou pouţity stejné výpočetní postupy jako v kap. 
4.4.3, kde se řeší dynamika rozvodu pomocí 4krokové metody Runge-Kutta a kap. 4.4.4, která 
popisuje výpočet třecích ztrát ventilového rozvodu OHC. 
4.4.7 VÝPOČET TŘECÍCH ZTRÁT LOŽISEK VAČKOVÉHO HŘÍDELE 
Stanovení třecích ztrát vačkového hřídele je provedeno zjednodušeným výpočtem na základě 
momentové rovnováhy. Tímto způsobem jsou stanoveny reakce v jednotlivých loţiscích, 
které po vynásobení součinitelem tření určují třecí ztráty loţisek. Třecí moment a třecí výkon 
se následně stanoví z rovnice (4.18) respektive (4.19). 
Důleţitým faktorem stanovení reakcí je pořadí záţehu (vznětů) spalovacího motoru, kdy 
můţe docházet k působení dvou sil zároveň na jedno loţisko. Například při pořadí 1-3-4-2 
působí na loţisko 2 na obr. 47 síla Fv1 otevírající výfukový ventil prvního válce a zároveň 
síla Fs2 otevírající sací ventil druhého válce. 
 
 
Vzorový výpočet sil R1 a R2 znázorněných na obr. 47: 
    
      
       
                     (4.41) 
                              (4.42) 
      (
   
       
)     (
   
       
)                  (4.43) 
kde: R1 … reakční síla působící na krajní loţisko [N], 
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 R2´ … síla působící na loţisko slouţící pro stanovení R1 [N], 
 R2 … reakční síla působící na loţisko [N], 
 Fs1 … síla na vačku od sacího ventilu prvního válce [N], 
 Fs2 … síla na vačku od sacího ventilu druhého válce [N], 
 Fv1 … síla na vačku od výfukového ventilu prvního válce [N], 
 avh … vzdálenost mezi osou vačky a loţiska (bliţšího) [m], 
 bvh … vzdálenost mezi osou vačky a loţiska (vzdálenějšího) [m]. 
Průběh okamţitého třecího výkonu v loţiscích vačkového hřídele 4válcového motoru podle 
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5 PROGRAMOVÉ ZPRACOVÁNÍ V PROGRAMU MATLAB 
Pro výpočet ztrát ve ventilových rozvodech byl v programu Matlab vytvořen skript s názvem 
START. Tento skript vyuţívá k výpočtu jednotlivé funkce, sestavené podle druhu ventilového 
rozvodu a způsobu jeho řešení. 
5.1 START 
Skript START je spouštěcí část výpočetního programu. Struktura tohoto skriptu obsahuje 
volbu hlavních parametrů programu, které jsou: 
- rozsah otáček, 
- počet válců motoru, 
- moţnost volby vykreslení grafů, 
- volba početního modelu. 
Dále obsahuje předem definované hodnoty rozměrových a hmotnostních parametrů 
ventilového rozvodu, parametrů ventilové pruţiny a hodnoty tlaků ve válci, které je moţné 
před výpočtem upravit, dle potřeby uţivatele. 
Zvolením správné vstupní hodnoty pro volbu početního modelu a následným pouţitím funkce 
„if“ je docíleno výpočtu podle funkce pro daný početní model. Výstupem tohoto skriptu jsou 
hodnoty uloţené do proměnné struktury Vypoctena_data. Z těchto hodnot jsou funkcí 
s názvem Zapis vybrány jednotlivé třecí výkony ventilového rozvodu, které jsou uloţeny do 
souborů s příponou  .mat a .txt s názvem TŘECÍ_VÝKONY_MODEL_.  
5.1.1 MODEL_1 
Model_1 je název funkce, která početně řeší mechanické ztráty ve ventilovém rozvodu OHV 
podle početního modelu 1(viz kap. 4.3.1). Tato funkce se aktivuje při výběru číselné hodnoty 
„1“ ve volbě početního modelu skriptu START. Pro výpočty jsou pouţity vstupní parametry 
uloţené do proměnné INP v programové části START. Výpočty jsou prováděny pomocí 
cyklu „for“ tak, aby výsledek obsahoval hodnoty závislé na otáčkách ve sloupcích a hodnoty 
závislé na úhlu natočení vačky na řádcích. Tímto způsobem je docíleno získání hodnot pro 
celý rozsah otáček v jedné proměnné. V této části je také pouţita funkce „if“ pro výpočet ztrát 
v loţiscích, jejíţ hodnota je stanovena počtem válců motoru. 
5.1.2 MODEL_2 
Jedná se o funkci volanou zadáním proměnné hodnoty „2“ ve volbě početního modelu ve 
spouštěcím skriptu START. Početní operace této funkce se provádí podle početního modelu 2 
(viz kap. 4.3.2). Jako v předešlé funkci jsou výpočty provedeny pomocí cyklu „for“ a „if“. 
5.1.3 MODEL_3 
Funkce, která řeší dynamiku ventilového rozvodu OHV podle výpočetního modelu 3 (viz kap. 
4.3.3). V této programové části je obsaţena také funkce vloţená, pojmenovaná jako fce_q, 
která slouţí pro zadání pohybové rovnice ventilového rozvodu a je volána funkcí ode45. 
Programová část Model_3 je volána zadáním hodnoty „3“ ve volbě početního modelu 
spouštěcího skriptu. Pro výpočet jsou pouţity funkce „for“ a „if“. Příkaz k vykreslení grafu je 
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5.1.4 MODEL_4 
Model_4 je funkce řešící mechanické ztráty ve ventilovém rozvodu OHC pomocí početního 
modelu 4 (viz kap. 4.3.4). Model_4 se od funkce Model_2 liší pouze v absenci výpočtů 
rozvodové zvedací tyčky. Příkaz k vykreslení grafu je obsaţen uvnitř této programové části. 
5.1.5 MODEL_5 
Model_5 je část programu, která k řešení mechanických ztrát vyuţívá početního modelu 5 
(viz kap. 4.3.5). Jako u ostatních volaných funkcí vstupní data získává z proměnné INP 
zadané spouštěcím skriptem. Součástí této části je také vykreslení grafů pomocí funkce „if“. 
5.1.6 MODEL_6 
Tato funkce počítá mechanické ztráty podle početního modelu 6 (viz kap. 4.3.6). Jedná se      
o funkci s funkcí vloţenou, která slouţí k výpočtu dynamického chování ventilového rozvodu 
OHC. Jako vstupní data funkce pouţívá hodnoty uloţené skriptem START do proměnné INP. 
Výpočty jsou provedeny pomocí funkce „for“ a uloţeny do podstruktury Dat., která v sobě 
obsahuje mnoţství proměnných odpovídajících rozsahu zvolených otáček motoru. Funkce 
pracuje také s podmiňovacím operátorem „if“ pro výpočet ztrát v loţiscích a vykreslení grafů. 
5.1.7 VYKRESLIGRAFY 
VykresliGrafy je název funkce pro vykreslování výsledných hodnot. Uţivatel spustí tuto 
funkci zadáním proměnné hodnoty „1“ do hlavního vstupního parametru GRAF. Tato část 
programu vykreslí tři grafy:  
- třecí síly, momenty a výkony pro maximální otáčky v závislosti na natočení vačky, 
- celkový okamţitý třecí výkon pro maximální otáčky v závislosti na natočení vačky, 
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6 APLIKACE NA REÁLNÝ SPALOVACÍ MOTOR 
Pro výpočet mechanických ztrát ventilového rozvodu byl zvolen vznětový spalovací motor 
firmy ZETOR TRACTORS a.s. Parametry motoru jsou uvedeny v Tab. 1. 
Tab. 1 Parametry motoru 
Uspořádání: řadový 
Počet válců: 4 




Vrtání válců: 105 mm 
Zdvih: 120 mm 
Jmenovité otáčky: 2200 min-1 
Typ ventilového rozvodu: OHV 
Typ časování rozvodu: Ozubená kola 
 
Stanovení mechanických ztrát ventilového rozvodu motoru Zetor je provedeno ve třech 
variantách výpočetních modelů, které umoţňuje vytvořené programové zpracování. Jsou to 
modely pro řešení ztrát v rozvodech konstrukčního uspořádání OHV (Model_1, Model_2, 
Model_3). 
Vstupní parametry motoru potřebné k výpočtu jsou zadány ve spouštěcím skriptu START. 
Jejich hodnoty jsou zobrazeny v příloze č. 1. Vstupní proměnné jsou označeny velkými 
písmeny „S“ a „V“, jejichţ význam je pro rozlišení sací a výfukové sekce ventilového 
rozvodu. Volbou početního modelu a následným spuštěním skriptu se provede výpočet pro 
daný typ výpočetního modelu. 
 
6.1 STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT (MODEL_1) 
Výpočtový model je zvolen zadáním správné proměnné hodnoty „1“ do příkazu MODEL. 
Výpočet je proveden pro ventilový rozvod OHV bez ohledu na pruţnost rozvodu, tedy 
s tuhými tělesy. Dále při řešení není zohledněno naklonění zvedací tyčky a změna 
převodového poměru při naklápění vahadla. Výsledné hodnoty třecího výkonu ventilového 
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1000 282,89 167,48 79,38 2,5 10
-30 
6,98 23,98 3,66 1,41 
1100 302,02 177,77 84,71 2,9 10
-30
 7,66 26,33 4,02 1,53 
1200 322,29 187,93 91,32 3,5 10
-30
 8,35 28,68 4,38 1,64 
1300 344,03 198,50 99,00 4,2 10
-30
 9,03 31,02 4,75 1,74 
1400 366,23 209,38 106,85 4,8 10
-30
 9,70 33,34 5,11 1,84 
1500 389,01 220,70 114,88 5,5 10
-30
 10,37 35,65 5,47 1,93 
1600 412,72 232,77 123,11 6,3 10
-30
 11,04 37,94 5,83 2,03 
1700 437,71 245,94 131,54 7,1 10
-30
 11,70 40,22 6,19 2,12 
1800 464,09 260,32 140,16 7,9 10
-30
 12,36 42,48 6,55 2,21 
1900 490,96 275,02 148,99 8,8 10
-30
 13,02 44,73 6,91 2,29 
2000 518,17 289,88 158,00 9,8 10
-30
 13,67 46,96 7,27 2,38 
2100 545,68 304,91 167,19 1,1 10
-29
 14,31 49,18 7,63 2,46 
2200 573,48 320,09 176,54 1,2 10
-29
 14,95 51,37 7,99 2,54 
2300 601,54 335,42 186,02 1,3 10
-29
 15,59 53,55 8,35 2,62 
2400 629,78 350,87 195,61 1,4 10
-29
 16,21 55,71 8,70 2,69 
 





APLIKACE NA REÁLNÝ SPALOVACÍ MOTOR 
Z vypočtených hodnot lze vyvodit závěr, ţe největší třecí ztráty vznikají v kontaktní dvojici 
vačky s ventilovým zdvihátkem. Dalším významným vznikem ztrát je tření v loţiscích 
vačkového hřídele. Na rozdíl od třecího výkonu kontaktní dvojice ventilového zdvihátka se 
zvedací tyčkou, který se velikostí blíţí k nule. Je to způsobeno metodou výpočtu, která 
povaţuje pohyb zvedací tyčky v ose zdvihátka, bez jejího naklonění. To způsobí, ţe v třecím 
kontaktu zdvihátka a zvedací tyčky nedochází téměř k ţádnému třecímu pohybu. Výsledný 
celkový třecí výkon ventilového rozvodu pro jmenovité otáčky motoru má hodnotu 573,5 W. 
Tato hodnota je vypočtena jako matematický průměr z okamţitého celkového třecího výkonu 




6.2 STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT (MODEL_2) 
Zadáním proměnné „2“ jako vstupní hlavní parametr pro MODEL spouštěcího souboru 
START, je zvolen výpočet mechanických ztrát podle výpočtového modelu (viz kap. 4.4.2). 
Ve výpočtech jsou zohledněny úhly konstrukčního provedení ventilového rozvodu a měnící 
se převodový poměr vahadla v závislosti na jeho naklápění. 
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1000 277,69 164,33 77,87 0,18
 
6,83 23,47 3,63 1,39 
1100 296,47 174,42 83,09 0,19 7,50 25,77 3,99 1,49 
1200 316,37 184,39 89,58 0,21 8,17 28,07 4,35 1,60 
1300 337,67 194,73 97,11 0,23 8,83 30,35 4,71 1,71 
1400 359,42 205,37 104,81 0,24 9,49 32,62 5,07 1,80 
1500 381,76 216,45 112,69 0,26 10,15 34,88 5,43 1,89 
1600 404,99 228,25 120,76 0,28 10,80 37,13 5,79 1,99 
1700 429,49 241,14 129,03 0,29 11,45 39,36 6,14 2,07 
1800 455,35 255,23 137,49 0,31 12,09 41,57 6,50 2,16 
1900 481,70 269,63 146,15 0,32 12,74 43,77 6,85 2,24 
2000 508,37 284,19 154,99 0,34 13,37 45,95 7,20 2,33 
2100 535,35 298,92 164,00 0,35 14,00 48,12 7,55 2,41 
2200 562,59 313,79 173,17 0,36 14,63 50,27 7,90 2,48 
2300 590,09 328,79 182,45 0,38 15,25 52,39 8,25 2,56 
2400 617,79 343,93 191,87 0,39 15,86 54,51 8,60 2,63 
 
 





APLIKACE NA REÁLNÝ SPALOVACÍ MOTOR 
Výsledné hodnoty třecích výkonů jednotlivých kontaktních dvojic jsou zapsány do tab. 3 a 
graficky znázorněny na obr. 51. Celkový třecí výkon ventilového rozvodu pro jmenovité 
otáčky spalovacího motoru má hodnotu 562,6 W. Tato hodnota je v porovnání s předchozím 
výpočtem o 10,9 W menší. Naopak celkový třecí výkon zvedací tyčky dosahuje hodnoty   
0,36 W pro jmenovité otáčky. Rozdíl mezi těmito hodnotami je způsoben zohledněním 
měnícího se převodového poměru vahadla a výkyvného pohybu zvedací tyčky. 
 
6.3 STANOVENÍ MECHANICKÝCH ZTRÁT (MODEL_3) 
Stanovení mechanických ztrát ventilového rozvodu je provedeno podle výpočtového modelu 
(viz kap. 4.4.3). Volbou tohoto početního řešení je zadání hlavní vstupní proměnné „3“ do 
parametru MODEL početního programu START. Výpočet je proveden pro ventilový rozvod 
motoru, který je dynamicky namáhám, tedy s pruţnými tělesy. Výsledné hodnoty jsou 
zapsány v tab. 4 a graficky znázorněny na obr. 52. 
 


















































1000 296,60 170,27 80,59 0,21
 
8,85 30,41 4,58 1,69 
1100 313,47 179,38 85,43 0,22 9,42 32,38 4,88 1,77 
1200 331,58 188,33 91,54 0,24 10,02 34,42 5,19 1,85 
1300 350,49 197,98 98,83 0,24 10,41 35,76 5,40 1,89 
1400 377,28 209,80 107,16 0,27 11,70 40,19 6,07 2,09 
1500 394,84 218,76 114,23 0,28 12,00 41,23 6,24 2,11 
1600 423,07 232,09 122,98 0,31 13,20 45,34 6,87 2,28 
1700 446,43 244,88 131,20 0,32 13,65 46,92 7,12 2,33 
1800 467,50 256,74 138,83 0,32 13,97 47,99 7,29 2,36 
1900 494,49 270,81 147,45 0,34 14,81 50,89 7,74 2,46 
2000 521,54 285,50 156,39 0,35 15,48 53,18 8,09 2,55 
2100 555,66 303,85 166,84 0,38 16,51 56,73 8,66 2,69 
2200 575,15 315,74 174,84 0,37 16,44 56,47 8,63 2,66 
2300 611,44 332,67 185,08 0,41 18,22 62,59 9,58 2,90 
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Obr. 52 Průběhy třecích výkonů v závislosti na otáčkách motoru 
Výsledky aplikace výpočtového modelu řešící dynamiku ventilového rozvodu spalovacího 
motoru Zetor vykazují podobné hodnoty jako u předešlých modelů. Z obr. 52 je moţné 
poukázat na to, ţe průběhy třecích výkonů nejsou lineární jako u předchozích modelů. 
Výsledná hodnota celkového třecího výkonu ventilového rozvodu pro jmenovité otáčky 
motoru je 575,2 W.  
 
 





APLIKACE NA REÁLNÝ SPALOVACÍ MOTOR 
Na velikost třecích ztrát ventilového rozvodu mají hlavní vliv kontaktní dvojice vačky se 
zdvihátkem a uloţení vačkového hřídele. Jejich procentuální zastoupení na celkovém třecím 







































APLIKACE NA REÁLNÝ SPALOVACÍ MOTOR 
Porovnání výsledných hodnot pouţitých výpočtových modelů je zobrazeno na obr. 54 a 55. 
Z tohoto grafického výstupu lze usoudit, ţe pouţité početní modely dosahují podobných 
výsledků. 
 
6.4 FMEP VENTILOVÉHO ROZVODU 
FMEP (Friction Mean Effective Pressure) střední třecí efektivní tlak, je teoretická hodnota 
tlaku, který by vyvolávaly třecí ztráty, na píst spalovacího motoru. V tomto případě celkový 
ztrátový výkon ventilového rozvodu přepočítaný podle metody FMEP na tlak. 
Výpočet je proveden podle vztahů: 
          [ ]          (6.1) 
Podle rovnice (6.1) lze vyjádřit FMEP jako: 
     
 
  
 [  ]          (6.2) 
  
    
  
 [ ]           (6.3) 
   
   
 
    [  ]          (6.4) 
Dosazením rovnice (6.3) do výpočtu FMEP  podle (6.2) je získán výsledný vztah: 
     
    
    
 [  ]          (6.5) 
kde: FMEP … střední ztrátový efektivní tlak [Pa], 
 W … práce vykonaná za jeden pracovní cyklus motoru [J], 
 VZ … zdvihový objem [m
3
], 
 Pt … třecí výkon [W], 
 nC … počet otáček motoru za jeden pracovní cyklus (4dobý motor = 2) [-], 
 DV … průměr vrtání válců [m], 
 L … zdvih motoru [m], 
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Průběh středního třecího efektivního tlaku vyvolaného ventilovým rozvodem a jeho 
jednotlivými kontaktními dvojicemi je zobrazen na obr. 56. Pro tento výpočet jsou pouţity 
výsledné hodnoty výpočtového modelu zahrnující dynamiku ventilového rozvodu. 
Z vypočtených hodnot FMEP je moţné stanovit, ţe velikost mechanických ztrát ventilového 
rozvodu působí na jednotlivý píst ztrátovým tlakem 0,075 baru pro jmenovité otáčky motoru. 
 







Diplomová práce se ve své  úvodní části zabývá moţnostmi stanovení mechanických ztrát 
spalovacího motoru pomocí výpočetních a experimentálních metod. Následně jsou v této 
teoretické části rozděleny a popsány mechanické ztráty vznikající ve ventilovém rozvodu a 
problematika jeho mazání.  
Praktická část obsahuje výpočtové řešení kinematiky a dynamiky ventilového rozvodu na 
základě pouţití matematického modelu o jednom stupni volnosti, u kterého je moţné pouţít 
metodu redukce. Výpočet třecích ztrát je proveden na základě vyuţití tzv. Stribeckových 
křivek, které určují míru tření mezi jednotlivými kontaktními dvojicemi ventilového rozvodu. 
Řešení mechanických ztrát je provedeno v šesti výpočtových variantách, které popisují ztráty 
ve třech konstrukčních uspořádáních ventilového rozvodu. Jednotlivé výpočtové modely tření 
jsou teoreticky analyzovány a následně pouţity pro vytvoření aplikace v Matlabu. 
Programové zpracování je vytvořeno ze spouštěcího skriptu, který zároveň slouţí 
k definování vstupních parametrů, a funkcí, které jsou skriptem volány na základě zvolené 
varianty řešení. Výsledné hodnoty třecích výkonů jsou následně uloţeny do souborů. Program 
umoţňuje zvolit ze šesti pracovních reţimů odpovídajících jednotlivým výpočtovým 
modelům: 
- MODEL_1: výpočetní model ventilového rozvodu OHV (bez ohledu na pruţnost 
rozvodu, měnící se poměr vahadla a úhel naklonění zvedací tyčky). 
- MODEL_2: výpočetní model ventilového rozvodu OHV (bez ohledu na pruţnost 
rozvodu, zahrnuje měnící se poměr vahadla a úhel naklonění zvedací tyčky). 
- MODEL_3: výpočetní model ventilového rozvodu OHV (zahrnuje pruţnost rozvodu, 
měnící se poměr vahadla a úhel naklonění zvedací tyčky). 
- MODEL_4: výpočetní model ventilového rozvodu OHC (bez ohledu na pruţnost 
rozvodu, zahrnuje měnící se poměr vahadla). 
- MODEL_5: výpočetní model ventilového rozvodu OHC (vačka působí přímo na 
ventil bez pákového převodu). 
- MODEL_6: výpočetní model ventilového rozvodu OHC (zahrnuje pruţnost rozvodu). 
Program uţivateli dále umoţňuje volbu počtu válců motoru (jeden aţ čtyři) a moţnost 
zobrazení grafického výstupu, jehoţ součástí jsou tři grafy: 
- okamţité třecí síly, momenty a výkony kontaktních dvojic (pro maximální otáčky) 
- okamţitý celkový třecí výkon (pro maximální otáčky) 
- třecí výkony jednotlivých kontaktních dvojic (pro spektrum otáček) 
Program byl aplikován na parametry motoru vyrobeného společností ZETOR TRACTORS 
a.s. Jedná se o řadový čtyřválcový vznětový motor s ventilovým rozvodem OHV a 
jmenovitými otáčkami 2200 min-1. Výpočet mechanických ztrát ventilového rozvodu motoru 
byl proveden ve třech pracovních reţimech programu, umoţňujících výpočet rozvodu OHV. 
Rozsah výpočtu byl zvolen pro otáčky od 1000 min-1 do 2400 min-1 s rozlišením po dílčích 
hodnotách 100 min-1. 
Odchylka výsledných hodnot pouţitých výpočtových modelů byla nízká a její maximální 
hodnota pro celkový třecí výkon při jmenovitých otáčkách byla 10 W. Největší třecí ztráty 






rozvodu, mají hodnotu 575,15 W při jmenovitých otáčkách motoru. Nejvýznamnější sloţkou 
třecích ztrát rozvodu jsou ztráty v kontaktu vačky se zdvihátkem, které dosahují hodnoty      
59 % z celkového třecího výkonu. Tyto ztráty společně s třecím výkonem v loţiscích 
vačkového hřídele mají 85 % zastoupení na celkových třecích ztrátách ventilového rozvodu. 
Nejmenší hodnota třecího výkonu (0,37 W) pro jmenovité otáčky motoru byla dosaţena ve 
styku zdvihátka se zvedací tyčkou. Pro vyjádření třecích výkonů ventilového rozvodu byl 
proveden přepočet na tzv. střední ztrátový efektivní tlak (FMEP). Jedná se o fiktivní tlak, 
který by způsobil třecí výkon rozvodu na písty spalovacího motoru a vyvolal stejné ztráty. 
Hodnota středního ztrátového efektivního tlaku má velikost 0,075 bar pro jmenovité otáčky 
motoru. 
Program pro stanovení mechanických ztrát ve ventilovém rozvodu provedl úspěšně výpočet 
pomocí vytvořených výpočtových modelů. Pro ověření přesnosti výsledných dat by bylo 
uţitečné je porovnat s  hodnotami naměřenými nebo získanými jiným početním řešením. Pro 
vyšetřování dynamických vlastností rozvodového mechanismu je pouţití jedno hmotového 
modelu výrazně zjednodušené, avšak při pouţití více hmotových modelů roste jejich sloţitost 
a mnoţství potřebných vstupních parametrů, které je obtíţné stanovit. Programové zpracování 
umoţňuje rozšíření jeho aplikační působnosti na základě nových funkcí s výpočtovými 
modely. Tuto variantu bych doporučil při aplikaci na parametry vysoko otáčkové motoru, kdy 
metody s pouţitím jedno hmotového modelu nedokáţí dostatečně a přesně stanovit 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
a [m] zrychlení 
aV [ms
-2
] zrychlení ventilu 
avh [m] vzdálenost mezi osou vačky a loţiska (bliţšího) 
aZDV [ms
-2
] zrychlení zdvihátka 
b [N/ms
-1
] součinitel tlumení 
bvh [m] vzdálenost mezi osou vačky a loţiska (vzdálenějšího) 
D [m] střední průměr pruţiny 
d [m] průměr drátu pruţiny 
dd [m] průměr dříku ventilu 
dv [m] průměr dosedací plochy ventilu 
DV [m] průměr vrtání válců 
e [m] excentricita 
Ek [J] kinetická energie 
F0 [N] síla odpovídající zdvihu ventilu 
Fa [N] síla působící v ose pohybu 
Fčepu_vah [N] síla působící v uloţení vahadla 
FMEP [Pa] střední ztrátový efektivní tlak 
Fn´ [N] třecí síla působící na dřík ventilu 
Fpl [N] síla od tlaku plynů 
FPP [N] síla předpětí pruţiny 
FPR [N] celková síla pruţiny 
FS1 [N] síla na vačku sací sekce prvního válce 
FS2 [N] síla na vačku sací sekce druhého válce 
Ft [N] třecí síla 
Ftyčky [N] síla působící na kontakt zdvihátka a zvedací tyčky 
FV [N] síla působící na ventil 
FV1 [N] síla na vačku výfukové sekce prvního válce 
Fvah [N] síla působící na kontakt zvedací tyčky a vahadla 
Fz´ [N] síla působící v ose ventilu 
FZDV [N] síla působící na zdvihátko 
G [Pa] modul pruţnosti ve smyku 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
hZDV [m] zdvih vačky 
I [kgm
-2
] moment setrvačnosti vahadla vzhledem k ose jeho otáčení 
i [-] počet válců motoru 
ip [-] převodový poměr vahadla 
kv [Nm
-1
] tuhost ventilové pruţiny 
L [m] zdvih motoru 
LP [m] délka volné pruţiny 
lP [m] délka zamontované pruţiny 
ltyčky [m] délka zvedací tyčky 
lvah1 [m] délka ramene vahadla na straně zdvihátka 
lvah2 [m] délka ramene vahadla na straně ventilu 
m [kg] hmotnost 
M0 [kg] hmotnost částí ventilového rozvodu na straně ventilu 
M1 [kg] hmotnost částí ventilového rozvodu na straně zdvihátka 
mkmp [kg] hmotnost kuţelky ventilu a misky pruţiny 
mp [kg] hmotnost pruţiny 
MrV [kg] redukovaná hmotnost ventilového ústrojí na straně zdvihátka 
MrZDV [kg] redukovaná hmotnost ventilového ústrojí na straně ventilu 
mt [kg] hmotnost zvedací tyčky 
Mt [Nm] třecí moment 
mv [kg] hmotnost ventilu 
mz [kg] hmotnost zdvihátka 
n [-] počet činných závitů pruţiny 
nC [-] počet otáček motoru za jeden pracovní cyklus 
nm [s
-1
] otáčky motoru 
nvh [s
-1
] otáčky vačkové hřídele 
p [Pa] tlak ve válci motoru v okamţiku otevření výfukového ventilu 
pd [Pa] plnící tlak vzduchu před sacím ventilem 
ps [Pa] minimální tlak ve spalovacím prostoru v průběhu sacího zdvihu 
Pt [W] třecí výkon 
pv [Pa] tlak ve výfukovém kanále 
pvz [Pa] minimální tlak plynů ve válci při výfukovém zdvihu 





SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
R [m] vzdálenost působící třecí síly od středu otáčení 
R1 [N] reakční síla působící na první loţisko vačkového hřídele 
R2 [N] reakční síla působící na druhé loţisko vačkového hřídele 
R2´ [N] síla působící na loţisko slouţící pro stanovení R1 
t [s] čas 






] obvodová rychlost 
vV [ms
-1
] rychlost ventilu 
VZ [m
3
] zdvihový objem válce 
vZDV [ms
-1
] rychlost zdvihátka 
W [J] práce vykonaná za jeden pracovní cyklus motoru 
x [m] souřadnice, určující polohu tělesa m 
α [°] úhel pootočení vahadla 
β [°] úhel svírající zvedací tyčka se svislou osou zdvihátka 
γ [°] úhel svírající rameno vahadla se svislou osou zdvihátka 
δ2 [°] úhel mezi výslednou silou a silou v ose zdvihátka 
εvah [rads
-2
] úhlové zrychlení vahadla 
κ [°] úhel výkyvu ramena vahadla 
μ [-] součinitel tření 
ξ [°] úhel svírající rameno vahadla s ventilem 
ψ [°] úhel mezi ramenem vahadla a osou ventilu 
ω [rads-1] úhlová rychlost 
ωtyčky [rads
-1
] úhlová rychlost výkyvného pohybu ventilové tyčky 
ωvah [rads
-1
] úhlová rychlost otáčení vahadla 
   
   
   
   
   
   
   







Příloha č. 1: Vstupní parametry výpočetního programu START 
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Příloha č. 1: Vstupní parametry výpočetního programu START 
Tab. 5 Hlavní parametry výpočetního programu START 
hZDV obr. 14 [m] zdvih vačky 
obv_v obr. 27 (osa x) [ms
-1
] vstupní data pro vykreslení Stribeckovy křivky 
f_treni obr. 27 (osa y) [-] vstupní data pro vykreslení Stribeckovy křivky 
n_motoru 1000:100:2400 [min
-1
] rozsah otáček motoru 
n_valcu 4 [-] počet válců motoru 
GRAF 1 [-] výběr vykreslení grafů (ANO=1 / NE=2) 
MODEL 1, (2), (3) [-] volba početního modelu 
 
Tab. 6 Rozměrové parametry ventilového rozvodu 
l_vahadla1S 27,8 [mm] délka ramena vahadla na straně zdvihátka 
l_vahadla2S 42,9 [mm] délka ramena vahadla na straně ventilu 
l_vahadla1V 27,8 [mm] délka ramena vahadla na straně zdvihátka 
l_vahadla2V 42,9 [mm] délka ramena vahadla na straně ventilu 
l_tyckyS 250 [mm] délka zvedací tyčky 
l_tyckyV 250 [mm] délka zvedací tyčky 
R_vacky 16,5 [mm] poloměr vačky 
r_tyckyS 5 [mm] poloměr kontaktu zvedací tyčky 
r_tyckyV 5 [mm] poloměr kontaktu zvedací tyčky 
r_vahS 5 [mm] poloměr kontaktu vahadla s dříkem ventilu 
r_vahV 5 [mm] poloměr kontaktu vahadla s dříkem ventilu 
r_vah_cepuS 10,425 [mm] poloměr čepu vahadla 
r_vah_cepuV 10,425 [mm] poloměr čepu vahadla 
r_loz 24 [mm] poloměr loţiska vačkového hřídele 




a2_VH 94,5 [mm] vzdálenost vačky od loţiska (vzdálenějšího) 
d_dS 43 [mm] průměr dosedací plochy sacího ventilu 
d_dV 34 [mm] průměr dosedací plochy výfukového ventilu 
d_driku 10 [mm] průměr dříku ventilu 
β0S 0,5 [°] poč. úhel mezi zvedací tyčkou a zdvihátkem 
β0V 0,5 [°] poč. úhel mezi zvedací tyčkou a zdvihátkem 
βS 0,9 [°] konečný úhel mezi tyčkou a zdvihátkem 
βV 0,9 [°] konečný úhel mezi tyčkou a zdvihátkem 
γ0S 95 [°] poč. úhel mezi ramenem vahadla a zdvihátkem 
γ0V 95 [°] poč. úhel mezi ramenem vahadla a zdvihátkem 
ξ0S 100 [°] poč. úhel mezi ramenem vahadla a ventilem 
ξ0V 100 [°] poč. úhel mezi ramenem vahadla a ventilem 
 
Tab. 7 Parametry ventilové pružiny 
G 80,5 [GPa] modul pruţnosti ve smyku ventilové pruţiny 
Lp 42,8 [mm] délka volné pruţiny 
lp 36 [mm] délka zamontované pruţiny 
D 19,15 [mm] střední průměr pruţiny 
d 3,15 [mm] průměr drátu vinutí pruţiny 
n 5 [-] počet činných závitů pruţiny 
k_r 3 [MNm
-1









Tab. 8 Hmotnostní parametry ventilového rozvodu 
m_pruzinS 0,03 [kg] hmotnost pruţiny 
m_ventilS 0,15 [kg] hmotnost ventilu 
m_zdvihatkoS 0,18 [kg] hmotnost zdvihátka 
m_tyckaS 0,1 [kg] hmotnost zvedací tyčky 
m_vahadloS 0,154 [kg] hmotnost vahadla 
m_vackaS 0,12 [kg] hmotnost vačky 





] moment setrvačnosti vahadla k ose jeho otáčení 
m_pruzinV 0,03 [kg] hmotnost pruţiny 
m_ventilV 0,125 [kg] hmotnost ventilu 
m_zdvihatkoV 0,18 [kg] hmotnost zdvihátka 
m_tyckaV 0,1 [kg] hmotnost zvedací tyčky 
m_vahadloV 0,154 [kg] hmotnost vahadla 
m_vackaV 0,12 [kg] hmotnost vačky 





] moment setrvačnosti vahadla k ose jeho otáčení 
 
Tab. 9 Parametry tlaků ve válci 
p_v 0,11 [MPa] tlak plynů ve výfukovém kanálu 
p_s 0.015 [MPa] minimální tlak ve spalovacím prostoru v průběhu sacího zdvihu 
p_d 0,05 [MPa] plnící tlak vzduchu za dmychadlem (před sacím ventilem) 
p_vz 0,02 [MPa] minimální tlak plynů ve válci při výfukovém zdvihu 





Příloha č. 2: Seznam souborů na médiu 
Na médiu jsou uloţeny, kromě vlastního vypracování diplomové práce, také soubory 
programového zpracování v softwaru Matlab spolu se zdrojovými daty potřebnými k výpočtu. 
1. Spouštěcí skript 
- START.m 
 
2. Funkce sestavené podle druhů výpočtových modelů, vykreslující grafy a funkce, 























Příloha č. 3: Blokové schéma programového zpracování 
 Obr. 57 Blokové schéma programového zpracování 
